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ВИБРОЗАЩИТНАЯ СИСТЕМА РАБОЧЕГО МЕСТА 
ОПЕРАТОРА ВЫБИВНОЙ РЕШЕТКИ 
ДЛЯ ОТДЕЛЕНИЯ ФОРМОВОЧНОЙ СМЕСИ 


Рассмотрена методология моделирования и оптимизации виброзащитной системы 
рабочего места оператора выбивной решетки для отделения вибрационным мето- 
дом формовочной смеси в литейном производстве. 
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Введение. В литейном производстве для отделения формовочной смеси 
используются инерционные (ударные), вибрационные и выдавливающие 
устройства. Наибольшее распространение получили ударные устройства, 
обеспечивающие быстрое разрушение формовочной смеси за счет ударно- 
го взаимодействия опоки и решетки. 

Однако при этом создаются высокие, зачастую недопустимые уров- 
ни вибраций и шумов, что приводит к необходимости создания специаль- 
ных виброшумозащитных устройств, затраты на проектирование, произ- 
водство и эксплуатацию которых значительно превышают экономию элек- 
троэнергии за счет уменьшения времени отделения формовочной смеси 
ударным методом. 

В связи с этим рассмотрим виброзащитную систему рабочего места 

оператора, обеспечивающую отделение формовочной смеси вибрационным 
методом. 
Обоснование и описание модели. Представим решетку в виде одно- 
направленного вибратора, совершающего периодические вертикальные ко- 
лебания вдоль оси 2 (рисунок). Од- 
нонаправленность вибратора вызва- 
на необходимостью уменьшения 
числа обобщенных координат коле- 
баний до одной, что снижает коле- 
бания и шум по остальным направ- 
лениям. 

С целью исключения прояв- 
ления свойств нелинейных систем 
(деления, затягивания частот и др.) 
при пуске и остановке выбивной ре- 
шетки используем линейные амор- 
тизаторы, у которых приведенный Рис. 1. Расчетная схема 
коэффициент жесткости и приве- однокоординатных колебаний выбивной решетки вибрационного типа 
денный коэффициент демпфирова- 
ния линейные. 

Возможность использования линейных амортизаторов обусловлена 
тем, что амплитуда колебаний вибрационных решеток мала и находится в 
пределах линейной деформации амортизаторов. 


Ртах 
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Дифференциальное уравнение линейных колебаний вибрационной 
решетки имеет вид: 
т2 +02 + с2= РзШоЕ, (1) 


где т -— масса вибрационной решетки; с›@ -— приведенные коэффициенты 
жесткости и демпфирования амортизаторов; Р -— амплитуда возму- 
щений силы вибровозбудителя; @ - ее частота. 


. 0 с 2 
С учетом обозначений —= 2и, — = К” уравнение (1) приведем к 
т т 


виду: 


2+ 202 + К’ = а ть (2) 
т 
Учитывая, что в системе подвески рассматриваемой решетки демп- 
феры не используются, демпфирование считаем малым (И < А). 
В этом случае, как известно [1,2], частное решение уравнения (2) 
имеет вид: 





ры | 
7 (01 - 8) 
2 2 а , (3) 
т [ -0 + 4п`® 
где д - фазовый сдвиг между возмущающей силой и перемещением ре- 
шетки. 
2п0 
6 = к т (4) 


В прикладной теории виброизоляции качество виброзащиты опре- 
деляется коэффициентом передачи сил (коэффициентом виброизоляции) 


К,, представляющим отношение амплитуды силы передаваемой основа- 
нию Ах К амплитуде возмущающей силы Р: 


К 
к, ===. (5) 
В соответствии с гипотезой о равенстве действия и противодей- 
ствия сила, передаваемая основанию, равна реакции основания. Реакция 
основания К представляет сумму реакций силы упругости и силы сопро- 
тивления амортизатора: 


В= с2+427. (6) 
В соответствии с (3) скорость колебаний имеет вид: 
Ро 
А 60$ [0/- 9] 


т [-о?] + 4п?о? ий 


Подставив в (6) 2 и 2’ в соответствии с (3) и (7), после ряда 
преобразований получим: 





(8) 
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Тогда коэффициент виброизоляции в соответствии с (5) примет 
Вид: 





К - 1+ 47120? 6) 
уе 40 +0? [0?- 2?) 

Для эффективности виброизоляции коэффициент виброизоляции 

должен быть меньше единицы. Как следует из (9), это возможно, если 


0? - 28? > 0, т.е. 
[1 [ 
р или --> 2. (10) 


Для оценки конструктивных параметров выбивной решетки вибра- 
ционного типа на коэффициент виброизоляции №„ в равенстве (9) заме- 





с 0 
ним А? =—; 2и=-. 
т т 
При этом коэффициент виброизоляции примет вид: 
Со’ 
т (11) 


Са? 7+ то? [ то? - 26) 


Для эффективности виброизоляции (К, <1) должно выполняться 


условие: 
2 
то?- 2<>0 или Е, (12) 
С 
Очевидно, что неравенства (10) и (12) эквивалентны, однако в (12) 
наглядно представлено влияние массы выбивной решетки на ее собствен- 
ную частоту колебаний. Для вибрационных решеток это связано еще и с 


тем, что ее масса определяется как массой самой решетки Т„, так и 


массой устанавливаемых на ней опок т, (грузоподъемностью решетки), 
т.е. = т, +тт,. 


Таким образом, оптимизацию колебательной системы выбивной ре- 

шетки вибрационного типа можно осуществлять вариацией наряду с други- 
ми параметрами, массами решетки и опок. 
Оптимизация виброзащитной системы. В качестве критерия оптимиза- 
ции принимается коэффициент виброизоляции, определяемый равенством 
(11). На параметры, входящие в равенство (11), накладываются конструк- 
тивные ограничения в виде неравенств. Например, конструктивно аморти- 
заторы должны иметь приведенные коэффициенты жесткости и коэффици- 
енты демпфирования в некоторых заданных пределах, определяемых допу- 
стимой статической и динамической деформациями, отсутствием специаль- 
ных демпферов и др. 

Кроме этого, как было отмечено ранее, из конструктивных сообра- 
жений масса вибрационной решетки на стадиях проектирования задается в 


определенных пределах, связанных с габаритными размерами решетки, ее 


187 


Раздел «Машиностроение» 








грузоподъемностью и др. Особенностью при этом является возможность ис- 
пользования балластной массы, присоединяемой к выбивной решетке. 

На оптимизируемые параметры // накладываются, как было отме- 
чено выше, конструктивные и другие ограничения вида: 














п шш П П тах п шш П П тах ! 
которые записываются обычно в виде: 
ПОЛ' 
где П= [П п — допустимая область вариации Параметров, 


ши 2? ^^ шах 














— символ принадлежности. 

Структуру (принцип построения) выбивной решетки примем, как и 
на рисунке, в связи с чем ее оптимизацию можно сформулировать как па- 
раметрическую оптимизацию. Исходя из этого, задача оптимизации вибро- 
защитной системы вибрационной решетки сформулирована в следующем 
виде: 

К, > шш; 


шт тах › ( 1 3) 





В качестве примера рассмотрим оптимизацию вибрационной систе- 
мы выбивной решетки, близкой параметрам решетки модели 31213, нахо- 
дящейся в эксплуатации в литейных цехах заводов машиностроения: 


К Э- шш 


в 


30000000 сНм 35000000 _ 
15000 О 20000 Нм (с; 
5000 ткг 7000 : (14) 
140 О 160 с: 
от > 2. 
С 


Оптимизация выполнена с использованием системы  МАТ- 
ГАВ+5итийпК (пакет оптимизации Орта Ноп ТооФох) в виде задачи мини- 
мизации при наличии ограничений. В результате оптимизации найдены 
следующие оптимальные параметры: 


с= 30000000 Нм"; а = 15000 Нм"с; @ =160с"; т= 7000 кг. 
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Минимальное значение коэффициента виброизоляции К’, = 0,2, 


0? 





т 
= 5,1> 2, что позволяет в 5 раз снизить динамические нагрузки на 
С 


фундамент выбивной решетки. 

В качестве вибровозбудителя выбивной решетки вибрационного 
типа принят двухвальный центробежный вибровозбудитель (см.рисунок), 
создающий синусоидально колеблющуюся вертикально направленную воз- 
буждающую силу, создаваемую установленными на двух параллельных ва- 
лах (вращающихся с одинаковыми угловыми скоростями @ в противопо- 
ложных направлениях) одинаковыми дебалансами. 

С учетом изложенного, амплитуда центробежной силы вибровозбу- 
дителя: 


Р= р’, (15) 
где О -— общий дисбаланс вибровозбудителя. 

Для нахождения общего дисбаланса вибровозбудителя, обеспечи- 
вающего найденные оптимальные параметры выбивной решетки, использу- 
ем амплитуду А ее вынужденных колебаний в соответствии с равенством 
(3): 

Р 


т, - о? °+ 4п?0?° 


С учетом равенств (15), (16) общий дисбаланс вибровозбудителя 
будет иметь вид: 


ре 








(16) 


Ат (2 - о?) °+ 4п?0 ? 
а РИ ВНЕ (17) 
() 
Амплитуда вынужденных колебаний А определяется технологиче- 
ским процессом и принята 4 = 0,0016 м. 
В соответствии с изложенным выше, подставив в (17) оптимальные 


значения параметров т 0, К’=-—, 2и=-, А-= 0,0016, общий 
т т 
дисбаланс вибровозбудителя Ок2Я,33 


Выводы. Изложенная методология синтеза виброзащитной систе- 
мы рабочего места оператора позволяет прикладную теорию виброизоля- 
ции свести к оптимизационной задаче и снизить динамические нагрузки и 
вибрацию рабочего места оператора в 5 раз. 


Материал поступил в редакцию 31.01.08. 
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А.У. МОРСОУОУ 


УТВКАТТМС РВОТЕСТТОМ 5$У$ТЕМ ОЕ ТНЕ ММОВКРЕАСЕ 
ОРТНЕ ОРЕВАТОК ОЕТНЕ КМОСК-ОЧТ ТАТТТСЕ РОК ВВАМСН 
ОЕТНЕ РОВМТ№С М1Х 
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